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ABSTRAKT 
Bakalářská práce se zabývá návrhem zařízení na příčné přenášení tyčí. V práci jsou popsány 
základní principy současných používaných mechanismů, následně jsou popsány jednotlivé 
komponenty použité ke konstrukci zařízení. V závěrečné části práce je popsán výpočet hnací 
hřídele, ložisek a pohonu manipulátoru. V příloze je výkresová dokumentace navrhovaného 
zařízení. 
ABSTRACT 
This bachelors thesis deals with the design of bar transverse handling and transferring device. 
In this thesis are described firstly fundamental principles of currently used mechanisms and 
secondly the components used to design mechanisms. In the last part is described the 
calculation of the main shaft, bearings and the engine. Attached are drawings of the designed 
device. 
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 ÚVOD 
Bakalářská práce se zabývá návrhem za
zpracování. Cílem práce je popsat a navrhnout za
negativní vlivy na pracovní prost
volného pádu současnými běžnými stroji
V úvodní části se autor zabývá z
k dopravě tyčí. Následující kapitola popisuje 
zařízení voleny a jejich případné alternativy.
stroje a v závěrečných kapitolách je popsán 
ložisek, kritických míst ramene a
Bakalářská práce byla zpracovávána ve spolupráci s
Sázavou.
řízení pro manipulaci s tyčemi v
řízení, které by bylo schopné eliminovat 
ředí a okolní stroje, které jsou způsobeny 
. 
ákladními mechanismy, které jsou používané 
požadavky, podle kterých byly 
 V další kapitole je zobrazena celková konstrukce
návrh a kontrola parametr
 převodovky s motorem. 
 firmou ŽĎAS, a.s. Ž
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 linkách na jejich 
využíváním 
jednotlivé části 
 
ů hlavní hřídele, 
ďár nad 
 1 MECHANISMY 
1.1. Zařízení využívající páku
Jedná se o nejstarší a nejjednodušší metodu
linkách. Stroj pomocí ně
hmotností (vahou).  Do místa ur
které výrazně snižují životnost stroje, zhoršují pracovní prost
povrchů výrobků.  
Pokud takto chceme p
dopravník, musí být zajiště
uložením činných části stroje, 
plochy. 
 
 
 
 
 
 
 
Pohon páky může být realizován hydraulickým pístem, potom má páka jednu 
funkční plochu a před přivedením nové ty
Alternativou je páka, která se
jedna funkční plocha, proto na jednu otá
tyčí může být kratší, protože se páka nevrací do výchozího b
Výhodou těchto mechanis
pořizovací cena a jednoduchá údržba.
PRO PŘÍČNÉ PŘENÁŠENÍ
 
 manipulace s tyčemi v
kolika pák zvedne tyč na skluz, odtud pokra
čení tyč padá volným pádem, tím vznikají velké rázy, 
ředí hlukem a snižují kvalit
řemisťovat tyče na složitější zařízení nap
na ochrana zařízení před rázy. Tu lze realizo
tak že v momentu dopadu jsou pod úrovní dopadové 
Obr. 1) 
če se páka musí navrátit do p
 otáčí kolem osy. Většinou je na této páce více než 
čku přepraví více tyčí. Navíc 
odu přes odebírací prostor.
Obr. 2) Rotující páka.[6] 
mů je jednoduchost konstrukce a z
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 TYČÍ 
 průmyslových 
čuje vlastní 
u 
ř. válcový 
vat pohyblivým 
Nahazovací páka. 
ůvodní polohy. 
čas mezi odběry 
 
 
 ní plynoucí nižší 
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1.2. Čtyřkloubový mechanismus 
Tato konstrukce umožňuje pokládání tyčí. Tím se zabrání negativním účinkům rázů 
způsobených dopadající tyčí, ale zvětší komplikovanost stroje. Protože se jedná o uzavřený 
kinematický řetězec, zatížení se rozloží mezi obě větve.  
Aby v průběhu transportu nebylo potřeba upínací zařízení, musí být obě kliky stejně 
dlouhé. Díky tomu se obecný rovinný pohyb všech bodů spojnice klik, která se nazývá 
těhlice, zjednoduší na pohyb po kružnici. 
 
Obr. 3)  Schéma čtyřkloubového mechanismu. 
O velikosti stroje kromě požadované dopravní vzdálenosti rozhoduje připojení 
těhlice ke klikám. Pokud jsou ramena připojena ze stejné strany, musí být část těhlice 
mezi vazbami delší než rameno kliky. Díky tomu je celková velikost pracovního 
prostoru více než dvojnásobek požadované dopravní vzdálenosti. 
Pokud jsou kliky připojeny z opačných stran těhlice, neplatí podmínka, že 
rameno musí být delší než těhlice, a pracovní prostor se výrazně zmenší. Nevýhodou je 
složité uložení klik. 
 
 Jednotlivé klikové 
převodu a společné hřídele, k
1.3. Mechanismus s ramenem
Základem mechanis
každého ramene je otočně
v závislosti na poloze ramene. Mezi nevýhod
vyšší pořizovací cena 
zatížení a nutností zajistit pohyb 
pokládat tyče bez vzniku ráz
bakalářské práce a autor se
Obr. 5)
Obr. 4) Připojení klik k těhlici 
mechanismy v zařízení lze pohánět oddě
terá musí být mimo pracovní prostor. 
 
mu je hřídel, na které jsou upevněna ramena. Na konci 
 uložené uchopovací prizma. Prizma se pomocí p
y tohoto principu funkce za
způsobená nutností použít větší ložiska, která p
prizmatu. Výhodou je malá velikost a možnost 
ů. Tento typ manipulátoru byl vybrán pro praktickou 
 mu bude podrobně věnovat v příštích kapitolách.
 Rameno manipulátoru a válcový dopravník.
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leně nebo pomocí 
řevodů otáčí 
řízení patří 
řenášejí celé 
část 
 
 
[5] 
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2 POPIS A FUNKCE HLAVNÍCH ČÁSTÍ NOVÉHO 
ZAŘÍZENÍ 
1.1 Princip pohonu mechanismu 
Pro pohon mechanismu je třeba rotační pohyb o frekvenci  6f =  až 20 min-1. Motor 
pohání hlavní hřídel, ke které jsou připojeny všechny ostatní části zařízení. Ve strojírenství 
jsou nejčastěji používány tyto druhy motorů: 
1.1.1 Tekutinový pohon 
Tento druh pohonu přeměňuje hydrostatickou nebo hydrodynamickou energii hnacího 
média na mechanickou. Lze s nimi realizovat rotační i přímočarý pohyb. Výhodami jsou 
možnost snadno regulovat sílu i rychlost pohybu, jednoduchá ochrana proti přetížení a nízká 
hmotnost. 
Tekutinové pohony dělíme na dvě hlavní skupiny - hydraulické a pneumatické. 
Pneumatické motory (pneumotory lineární a rotační) 
+ lze dosáhnout velmi vysokých otáček. 
+ možnost připojení k centrálnímu rozvodu tlakového vzduchu 
+ nízká citlivost na změnu okolních atmosférických podmínek 
+ pracovní látkou je vzduch, proto lze provádět výfuk do atmosféry 
− vysoké náklady na úpravu vzduchu  
− vzduch je stlačitelný, proto nelze dodržet plynulý chod 
Hydraulické motory (hydromotory lineární a rotační) 
+ lze s nimi přenášet velké síly a krouticí momenty 
+ za klidu je lze použít jako brzdu za použití příslušného typu šoupátkového 
rozvaděče 
+ jednoduchá údržba, součásti jsou během provozu mazány tlakovým olejem 
− vysoká pořizovací cena hydraulického obvodu 
− vyšší náklady na péči o pracovní kapalinu 
− v případě úniku pracovního média může nastat kontaminace okolí 
− změna teploty okolí se výrazně projeví ve změně viskozity tlakového oleje 
 
1.1.2 Elektrický pohon 
Elektrické motory využívají elektrickou energii, kterou přeměňují na hnací moment. 
Obecně o nich lze říci, že jsou ve srovnání s hydraulickými pohony při stejném výkonu 
podstatně větší a také dražší, jejich provoz a údržba jsou naopak levnější. Základní rozdělení 
motorů je na synchronní a asynchronní. Protože většina ztrát je v motoru přeměněná na teplo, 
je nutné při volbě elektromotoru vzít úvahu možné přehřátí motoru. 
Synchronní motory 
Momentová charakteristika je tzv. absolutně tvrdá, otáčky jsou závislé na frekvenci 
elektrického zdroje a počtu pólpárů. Pokud je překročený maximální moment, dojde 
k překročení mezního zátěžného úhlu, motor se zastaví, protože vypadne ze synchronizace 
 točivého a netočivého elektromagnetického pole. 
rozběhu tohoto typu elektromotoru
Motor může být vybaven asynchronním budícím vedením nebo 
který je po rozběhu odpojen. Druhou možností je použití frekven
zvyšuje vstupní frekvenci. 
Obr. 6)
Asynchronní motory 
Nejčastějším provedení
momentu je popsána momentovou charakteristikou, ze které vyplývá, že velikost moment
závisí na napětí a frekvenci zdroje, konstrukci konkrétního motoru a velikosti skluzu. Tento 
druh motoru lze krátkodobě př
ale zde je třeba vzít do úvahy velikost záb
a mohl by způsobit přetížení sít
které má třikrát nižší příkon, př
Obr. 7)
M [Nm] 
MN 
Toto je známý problém p
.  
pomocný
čního měnič
 
 Momentová charakteristika synchronního motoru
m tohoto typu elektropohonu je s kotvou na krátko. Velikost 
etížit. Asynchronní pohon lze spustit přímým p
ěrného proudu, který je výrazně vě
ě. Proto se při rozběhu otáček využívá zapojení do hv
ípadně snížení frekvence vstupních veličin. 
 Momentová charakteristika asynchronního motoru.
nN 
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ředevším při 
m motorem, 
e, který postupně 
 
ů 
řipojením k síti, 
tší než jmenovitý 
ězdy, 
 
 
n [Hz] 
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1.2 Volba pohonu 
Pro potřeby této práce byl zvolen elektrický asynchronní motor, především z důvodů 
jednoduché instalace, nízkých provozních nákladů, možnosti přetížení a zpětné rekuperace 
energie při brzdění do rozvodné elektrické sítě a z důvodů nízké citlivosti k okolním 
nečistotám.  Z důvodu zvýšení bezpečnosti bude k motoru připojená brzda, která v případě 
poruchy zastaví poháněný mechanismus. Výběr konkrétního motoru bude proveden 
v pozdějších kapitolách. 
 
Obr. 8) Řez asynchronním motorem [3] 
1.2.1 Princip použité brzdy 
Mezi kotvou a štítem motoru je umístěný brzdový kotouč, na kterém je oboustranně 
připojené brzdové obložení. Kotouč je pomocí unašeče posuvně uložen na hřídeli rotoru. 
Plocha kotvy je pružinami přitlačena ke kotouči a ten k ložiskovému štítu. Po zapnutí 
budícího proudu elektromagnet přitáhne desku kotvy a uvolní brzdu. 
 
Obr. 9) Princip motorové brzdy [9] 
 1.3 Regulace úhlové rychlosti
Elektrický asynchronní motor je ve své podstat
jsou popsány vztahem (1), kde f
a s je skluz [-]. 
Skluz je závislý na vně
Počet dvojpólů závisí na konstrukci motoru, v
jednorychlostní i vícerychlostní
dvojpólů. Takováto regulace je skoková a pro tuto aplikaci nedostate
otáček motoru na otáčky mechanis
Nejpřesnější regulace otá
pomocí frekvenčního měniče. 
1.3.1 Princip funkce frekven
V současnosti jsou vyráb
měniče se dále rozdělují na cyklokonventory a maticové m
Cyklokonventory se používají pro za
složeny ze tří reverzačních tyristorových usm
Maticové usměrňovače umož
vypínatelné tranzistory nebo GTO
 
 
Nepřímý měnič frekvence má 
proudový meziobvod, měnič a 
vyšší frekvence než je na vstupu. Usm
požadavku brzdit pomocí generátorického
být usměrňovač reverzační. 
 
ě rychloběžný, otáč
1 je frekvence vstupního napětí [Hz], p je 
jším zatížení, proto je nevhodný pro regulaci otá
 praxi se nejčastěji 
 (dvoj-, tří-), které jsou ovládané připojováním a odpojováním 
čná. Pro zredukování 
mů za motor autor zařadí převodovku. 
ček lze realizovat pomocí změny frekvence vstupního nap
čního měniče otáček elektromotoru 
ěny dva základní druhy měničů, a to nepřímé a p
ěniče.  
řízení vysokých výkonů s nízkou frekvencí, jsou 
ěrňovačů. 
ňují, dosáhnou frekvence vyšší než vstupní, využívají 
 (gate turn off- bránou vypínatelné) tyristory.
Obr. 10) Přímé frekvenční měniče [4] 
čtyři základní části: usměrňovač, střední nap
řídící obvod. S tímto druhem měniče lze dosáhnout 
ěrňovač je většinou trojfázový m
 režimu, který umožňuje rekuperace energie, musí
160·
·(1 )fn s
p
= −
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ky rotoru n [min-1] 
počet dvojpólů [-] 
(1)  
ček motoru. 
vyrábí motory 
ětí 
římé. Přímé 
 
 
ěťový nebo 
řádově 
ůstkový. Při 
 
1) 
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Obr. 11) Blokové schéma nepřímého měniče. 
1.4 Nosná hřídel mechanismu na přenášení tyčí 
Hřídel přenáší krouticí moment z motoru na ramena, která manipulují s tyčemi. Protože 
dopravované tyče mají délku 3 až 8 m, budou 4 ramena, která zajišťují bezpečnou dopravu, 
od sebe vzdálena 2 m a první rameno bude 0,5 m od konce dopravované tyče. Pokud by hřídel 
byla uložena pouze ve dvou ložiskách, průhyb hřídele by se sčítal s nepřesností přenášených 
tyčí a způsoboval by nerovnoměrné zatížení ramen a velmi vysoké zatížení hřídele, proto 
bude hřídel uložena ve 4 ložiscích. Pro usnadnění manipulace při montáži a dopravě bude 
hřídel rozdělena na 2 části spojené spojkou. Na Obr. 12) je schéma, ve kterém jsou označeny 
nejdůležitější části zařízení tak, jak na ně bude dále v textu odkazováno. 
 
Obr. 12) Zjednodušené schéma zařízení 
1.4.1 Výběr hřídelové spojky 
Hlavní funkcí spojky je přenos krouticího momentu mezi hnacím a hnaným strojem nebo 
jednotlivými částmi mechanismu. Spojky lze rozdělit na ovládané a neovládané. Ovládané se 
dále děli na výsuvné, pojistné, rozběhové a volnoběžné, neovládané se dělí na pevné, pružné 
a vyrovnávací. Pro aplikaci v této bakalářské práci není třeba spojku ovládat, proto bude autor 
vybírat pouze z neovládaných spojek, které jsou cenově příznivější. 
Pevné spojky neumožňují žádný vzájemný pohyb hřídelí, to má za následek zvýšené 
namáhání ložisek vzniklé teplotní roztažnosti, nepřesnostmi při montáži a deformací 
způsobené zatížením. 
  Pružné spojky umožň
zatížení a kompenzovat teplotní
být pružina nebo pryžová souč
nízké únosnosti. Pružinové umož
nerovnoměrné zatížení manipulátoru.
 Proto bude použitá vyrovnávací
vnějším evolventním ozubením
této spojky jsou torzní tuhost, vysoký maximální p
kompenzovat všechny druhy nesouosostí, nevýhodou je vy
mazání. 
Autor podle zadaných hodnot zvolil 
SKF s označením HCCE 030 R z
11500 Nm, doporučenými prů
frekvence otáčení 4300 min-1. 
1.5 Připojení ramene k hř
Spojení náboje s hřídelí musí b
musí umožnit montáž ložisek, zamezit axiálnímu pos
dostatečný krouticí moment. 
V zájmu jednoduché montáže bude náboj d
předpětí, které by bylo nutné pro p
1.6 Pohon otáčení prizmatu
V průběhu transportu je třeba zajistit rotaci priz
Toho lze dosáhnou pomoci p
nepohyblivě spojen s ložiskovým t
nastat prokluz, který by znemožnil uchopování 
ují vyrovnávat malé nepřesnosti uložení, deformace vlivem 
 dilatace. Tyto spojky využívají pružného č
ást. Pryžové spojky jsou pro tuto aplikaci nevhodné, kv
ňují příliš velký rozdíl v natočení hřídele a tím zp
 
 zubová spojka, která se skládá ze dvou
 a vnějšího děleného pouzdra s vnitřním ozubením. Výhodami
řenášený moment a schopnost 
soká cena a nutnost dostate
 
Obr. 13) Zubová spojka[2] 
plně pružnou spojku se soudečkovými zuby od firmy 
 katalogu na webu [2], a maximálním nominálním zatížením 
měry spojovaných hřídelí v rozmezí 33-110
ídeli 
ýt jednoduše rozebratelné pro zjednodušení montáže a údržby, 
unu a musí být schopn
ělený a spojen šrouby s maticemi, pro snížení 
řenos krouticího momentu, bude použito t
 
matu stejnou rychlostí, kterou se otá
řevodu s převodovým poměrem 1, jehož první 
ělesem. Nelze použit třecí převod, protože u n
tyče. Proto bude použit p
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lenu, kterým může 
ůli své 
ůsobují 
 nábojů s 
 
čného 
 mm a maximální 
é přenést 
ěsné pero.   
čí hřídel. 
člen bude 
ěj může 
řevod s tvarovým 
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stykem. Lze použít převod pomocí řetězu, ozubeného řemenu nebo ozubených kol. Ozubené 
řemeny jsou lehké a levné řešení, ale jsou vyráběny pouze nekonečné, proto by jejich výměna 
při porušení byla velmi složitá a vyžadovala by demontáž většiny zařízení. Při montáži 
řetězového převodu je požadavek, aby vždy byla tažná (zatížená) část řetězu nahoře. Toho 
v tomto mechanismu nelze dosáhnou, protože se celý převod otáčí. Proto bude použita 
varianta s 3 ozubenými koly. 
Celková dopravní vzdálenost je podle zadání 500 mm. Z toho vyplývá, že osová 
vzdálenost krajních kol je 250 mm. Aby byl zachován převodový poměr, musí být krajní kola 
stejně velká.  
Krouticí moment přenášený ozubením je způsobený uložením přenášené tyče mimo 
osu prizmatu. Autor výpočtem určil, že pro přenos momentu jsou dostatečná kola s modulem 
5m =  mm a šířkou 80b =   mm pro střední a vnější kolo. Aby byla zajištěná šířka stykové 
plochy použitá při výpočtu, bude střední kolo o 1 mm širší. Nejjednodušší a nejlevnější řešení 
by bylo použít 3 stejná kola s 25 zuby a průměrem roztečné kružnice 125kd =  mm. Toto 
uspořádání nelze použít, protože v centrálním kole musí být otvor pro hřídel a otvory pro 
nepohyblivé upevnění kola k nosné konstrukci zařízení.  
Proto budou využity dvě kola s 29 zuby s průměrem roztečné kružnice 1 145kd =  mm 
a střední kolo s 21 zuby a průměrem roztečné kružnice 2 105kd =  mm. Kola budou vyrobena 
z ušlechtilé povrchově kalené uhlíkové oceli. 
 U tohoto uspořádání byla provedena pevnostní kontrola a všechny výpočty použité při 
této kontrole, jsou v souboru: kontrola kola, který je na přiloženém CD. 
Kola se otáčí nízkými rychlosti, proto lze využít mazání plastickým mazivem. 
Z důvodu zamezení vnikání nečistot do maziva nebo cizího předmětu do ozubení bude převod 
umístěn pod krytem. 
  
 3 NÁVRH KONSTRUK
Hlavními částmi zařízení jsou centrální h
vytvořena svařováním z hutních polotovar
váze. Ramena zajišťují hlavní pohyb dopravované ty
hřídel. Na Obr. 14) jsou zobrazena ob
uložením ložiska. 
 Kryt ozubení je pro snadnou montáž a demontáž rozd
a bodovým svařováním z plechu a k
Pro zajištění rotace prizmatu je toto prizma i kolo perem p
Střední kolo je nalisováno na kluzné ložisko, které je pomocí pojistného kroužku upevn
ose, která je součástí ramene. Na 
k upevnění centrálního kola. 
 
 
Hřídel nesoucí prizma je uložena v
6214 - 2RS1, blíže k prizmatu jsou pro zvýšení únosnosti použita dv
ČNÍHO ŘEŠENÍ 
řídele a k nim připojená ramena. Ramena jsou 
ů pro zajištění maximální tuhosti p
če a přenášejí téměř všechno zatížení na 
ě ramena připojená k hřídeli A spolu s
ělen na dvě části. Je vyroben ohýbáním 
 rameni je připojen šrouby. 
Obr. 14) Výsledný návrh hřídele A 
řipojeno ke spole
0 je zobrazeno kompletní ozubené soukolí a deska sloužící 
 
 
 
 
 
Obr. 15) Připojení centrálního ozubeného kola 
ke konstrukci
 kuličkových ložiscích. Ložisko vzdáleně
ě ložiska 6014
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ři minimální 
 upevněním kola a 
 
čné hřídeli. 
ěno na 
 
jší od prizmatu je 
-2RS1. 
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Všechna ložiska jsou plněna mazivem a za dobu své životnosti by neměla potřebovat údržbu. 
Ložiska 6014 jsou na místě zajištěna pomocí pojistného kroužku. 
Vůle jsou vymezeny pomocí šroubu na každém z konců hřídele. 
 
 
Obr. 16) Uložení hřídele nesoucí prizma 
Díky převodu se všechny body prizmatu pohybují po kružnici, toho autor využil při 
promítnutí pohybu význačných bodů do roviny kolmé na osu dopravované tyče, a to 
především krajních bodů prizmatu, u kterých by mohla nastat kolize s hlavní hřídelí.  
Prizma je široké 260 mm, svírá úhel 130° a vrchol úhlu je 88 mm nad osou hřídele. 
 
 
 
 
 
Obr. 17) Trajektorie vrcholů prizmatu 
 
 
  
 4 NÁVRH HŘÍDELE
4.1 Výpočet maximální zat
Ze zadaných hodnot je zřejmé
průměr max 190D =   mm a z 
Celkovou tíhovou sílu FG 
9,81g =  m·s-2. Pokud není uvedeno jinak,
223·8·9,81
17500
G
G
F
F N
=
=
 
Tyč může být při dopravě uložená až na 4 podporách, ale protože je o
válcovacích linkách, kde jsou velké nep
předpokládat uložení pouze na dvou ramenech. Protože ší
délka hřídele, tlaky v kontaktu budou nahrazeny osam
Pro výpočet budou použity rovnice 
FD síly od jednotlivých podpor
Uložení pouze na krajních ramenech
 Síla FA působí ve vzdálenosti 
6,5Dl =  m. 
max
0
0 · · ·
2
0 17500
80 ·0,5 17500· ·6,5
2
7292
10209
G A D
A A G D D
A D
A D
A
D
F F F
lF l F F l
F F
F F
F N
F N
= − −
= − +
= − −
= − +
=
=
Uložení pouze na prostředních ramenech
Působiště síly FB je ve vzdálenosti 
4,5Cl = m 
1
0
n
i
i
F
=
=∑
1
0
n
Vi
i
M
=
=∑
· ·GF l gρ=
 
ěžující síly 
, že největší možná dopravovaná tyč má délku 
tabulek hustoty pro ocelové tyče je hustota
[N] lze určit z rovnice (2), ve které je tíhové zrychlení
 jsou rovnice v této práci čerpány z
čekáváno nasazení ve 
řesnosti, pro výpočet maximální síly bude 
řka prizmatu je 
ělou silou. 
statické rovnováhy (3) a (4), v dosazení jsou F
 [N]. 
 
0,5Al =  m od konce tyče. Působiště síly F
 
 
2,5Bl =  m a síla FC působí ve vzdálenosti od konce 
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max 8l =   m, 
 223ρ =  kg·m-1. 
  
e zdroje [1] 
(2)  
autor 
řadově nižší, než 
A, FB, FC a 
(3)  
 
(4)  
D je ve vzdálenosti 
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max
0
0 · · ·
2
G B C
B B G C C
F F F
lF l F F l
= − −
= − +
 
0 17500
80 ·2,5 17500· ·4,5
2
4375
13125
B C
C C
B
C
F F
F F
F N
F N
= − −
= − +
=
=
 
Pro zjednodušení výroby budou všechna ramena shodná, proto bude v pozdějších výpočtech 
použitá síla FC. 
4.2 Uvolnění hřídelů 
Hřídel bude uložena v kuličkových ložiscích, jejich šířka je řádově menší než celková délka 
hřídele, proto bude podpora nahrazena osamělou silou.  Síla působící v rameni bude 
nahrazena liniovým zatížením. 
 
Obr. 18) Uvolněné hřídelů 
Pro výpočet maximálních sil ve vazbách, které jsou v Obr. 18) označeny Ri [N], budou 
využity rovnice (3) a (4) a bude předpokládáno, že veškeré zatížení působí pouze na jednu 
hřídel.  
2 2
2 2
2 2
0 · ·
0 · ·( ) · · ·( )
2 2
A A B B
A B AB B AB
R q l R q l
l lq l l R l q l l l
= − + −
= + − + + +
 
 0 36, 4·200 50,96·200
200 2000 36, 4·200·(200 ) ·2000 50,96·200·(2000 200 )
4659, 2
12812,8
A B
A
B
R R
R N
R N
= − + −
= + − + + +
=
=
2 2
2 2
2 2
0 · ·
0 · ·( ) · · ·( )
2 2
0 65,66·200 21,84·200
0 65,66·200·(200 ) ·2000 21,84·200·(2000 200 )
10507
6993
C C D D
C D CD D CD
C D
C
D
R q l R q l
l lq l l R l q l l l
R R
R N
R N
= − + −
= + − + + +
= − + −
= + − + + +
=
=
4.3 Určení výsledných vnit
 
Pro určení minimálního pr
napětí. Toto místo bude nalezeno pomocí Schwedlerových v
kde q [N·m-1] je liniové zatížení, T
Protože je teoreticky možné, že tém
nejvzdálenější od motoru, bude autor této práce uvažovat krouti
délce hřídelů. 
 
 
Obr. 19)
Pomocí grafického řešení bylo ur
ohybového momentu. Dalším
( )( )x
dT xq x
dx
= −
( )( ) dMo xT x
dx
=
a) 
2 2B
R
200 200
2 2D
R
řních účinků 
ůměru hřídelí je třeba zjistit místo, ve kterém je maximální 
ět (rovnice 
 [N] je posouvající síla a Mo [Nm] je ohybový moment
ěř celé zatížení působené tyčí bude zat
cí moment konstantní po celé 
 Grafické řešení VVÚ a) hřídel A b) hřídel B
čeno, že na každé ze dvou hřídelí jsou dv
i vyšetřovanými body jsou místa konce drážky pro pero, 
b) 
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(5) a (6),  
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ěžovat rameno 
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(6)  
 
 
ě maxima 
který 
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způsobuje významnou koncentraci napětí. Hodnoty těchto koncentrátorů napětí jsou podle [1] 
rovny pro ohyb 2,3oα =  a pro krut 3τα = . Pomocí rovnice (4) jsou v tabulkách 1 a 2. určeny 
velikosti momentů ve vyšetřovaných bodech. 
Pomocí rovnice (7), ve které je R [mm] vzdálenost osy tyče od osy hřídele při 
vodorovné orientaci, byla určená velikost maximálního krouticího momentu Mk [Nm].  
(7)  
Tab 1)  Velikosti zatížení na hřídeli A 
 
Vzdálenost 
od ložiska A 
[mm] 
Ohybový 
moment 
[Nm] 
Součinitel 
α o[-] 
Korigovaný 
ohybový 
moment [Nm] 
Krouticí 
moment 
[MPa] 
Součinitel 
α T [Nm] 
Korigovaný 
krouticí 
moment [Nm] 
200 931,8 2,3 2143,1 4375 3 13125 
328,42 1230 1 1230 4375 1 4375 
400 1135,6 2,3 2611,9 4375 3 13125 
2000 3058 1 3058 4375 1 4375 
2200 1019,8 2,3 2345,5 4375 3 13125 
Tab 2)  Velikosti zatížení na hřídeli B 
Vzdálenost 
od ložiska C 
[mm] 
Ohybový 
moment 
[Nm] 
Součinitel 
α o[-] 
Korigovaný 
ohybový 
moment [Nm] 
Krouticí 
moment 
[MPa] 
Součinitel 
α T [Nm] 
Korigovaný 
krouticí 
moment [Nm] 
200 2101,4 2,3 4833,2 4375 3 13125 
316,6 2905,4 1 2905,4 4375 1 4375 
400 2889,6 2,3 6646,1 4375 3 13125 
2000 1310,4 1 1310,4 4375 1 4375 
2200 436,8 2,3 1004,6 4375 3 13125 
4.4 Minimální průměr hřídele 
Autor pro určení minimálního průměr využije podmínku plasticity maximálního smykového 
napětí, označovanou τmax. Mezní stav nastane, když je smykové napětí τmax [MPa] v jakékoliv 
rovině rovné mezní hodnotě τM k [MPa].  
Pro prutové těleso lze tuto podmínku popsat rovnicí (8), kde redσ [MPa] je redukované 
napětí podle τmax, σo [MPa] velikost maximálního napětí od Mo, τk [MPa] je smykové napětí 
vznikající od krouticího momentu. 
 
(8)   
(9)  
Do vztahu (8) jsou dosazeny průřezové charakteristiky a v kombinaci s nerovnicí (9), 
ve které je σd [MPa] maximální dovolené napětí a kn [-] návrhový součinitel bezpečnosti, 
dostaneme rovnici (10) popisující závislost d na zatížení.   
·k GM F R=
2 2( · ) 4·( · )
red o o k kσ α σ α τ= +
·d nkσ σ≥
 Autor zvolil pro výrobu hř
nízkolegovanou chromovou ocel s
Protože je prováděn návrh k 
zvolen 1,5. Po dosazení maximální hodnoty z
2 2 2
6
1,5 2,3·2889,6·32 3·4375·16
· 4
560
d
pi pi
      ≥ +      
       
73,766d mm≥   
Protože se jedná o nap
hřídele drážkou. V této práci bude použit
přenáší část průřezu hřídele, 
75 85d = −  mm je hloubka drážky ve h
minimální průměr hřídele 82,2
vyráběných ložisek bude průmě
4.5 Kontrola k meznímu stavu únavy
Hřídel bude při každém pracovním cyklu namáhána prom
rotace a střídavým krutem. Na 
otáčky. Úhel φ nabývá hodnoty 0, když je ra
2
6
· ·32 · ·16
· 4n o o k k
d
k M Md α α
σ pi pi
      ≥ +      
       
  
 
ídele materiál 41Cr4 v zušlechtěném stavu, jedná se o 
 mezí pevnosti Rm=850 MPa a mezí kluzu R
meznímu stavu pružnosti σd=Re a návrhový sou
 tabulky 2 do rovnice (10) dostaneme 
  
ětí na konci drážky pro pero, je třeba vzít v
 konzervativní předpoklad, že veškeré zatížení 
který je vepsán mezi okraj hřídele a dno drážky. Pro pr
řídeli 8,5t =  mm. Po sečtení těchto hodnot je zji
7 mm. Pro zvýšení možného zatížení per a vzhledem k 
r 90d =  mm. Pro tento průměr je 8,7t =  mm.
 
ěnlivě, a to konkrétn
Obr. 20) Obr. 16)je znázorněn průběh zatížení v
meno pod hlavním hřídelem. 
Obr. 20) Závislost zatížení na natočení ramene
2 2
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(10)   
e=560 MPa. 
činitel kn byl 
výraz: 
 úvahu oslabení 
ůměr 
štěn 
nabídce 
 
ě ohybem za 
 průběhu jedné 
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  Protože zatížení v části cyklu, kdy zařízení nepřenáší tyč je řádově menší, než zatížení při 
přenosu tyče, ve výpočtu bude toto zatížení zanedbáno. Tím dosáhneme, že napětí bude část 
průběhu nesymetrického harmonického cyklu. 
4.5.1 Určení součinitele vrubu 
Hřídel bude analyzována ve stejném místě jako při návrhu průměru. Protože v tomto místě 
dochází ke koncentraci napětí, bude využita modifikovaná Neuberova rovnice (11), ve které 
a
 [ mm ] je Neuberova konstanta a r [mm] je poloměr vrubu, pomocí které bude určen 
součinitel vrubu β[-].  
 
(11)   
Pro osazení je vztah pro hodnotu Neuberovy konstanty 139
m
a
R
= . Pro zvolený 
materiál nabývá hodnotu 0,163529a = . Poloměr zaoblení u dna drážky je 1 mm, 
po dosazení součinitelů oα  a τα do rovnice (11), lze určit velikost hledaných součinitelů oβ   
a τβ .  
2,3 1,578
2·(2,3 1) 0,1635291 ·
2,3 1
oβ = =
−
+
        
3 1,949
2·(3 1) 0,1635291 ·
3 1
τβ = =
−
+
 
 
4.5.2 Určení meze únavy 
K určení bezpečnosti hřídele k meznímu stavu únavy je třeba nejprve znát mez únavy 
reálného tělesa. Tu lze určit z meze únavy zkušební tyče pomoci součinitelů kompenzujících 
odchylky vyšetřované součásti. Mez únavy zkušebního vzorku Coσ  [MPa] autor určil z meze 
pevnosti pomocí rovnice 
(12)   
 
Vztah mezi mezí únavy vzorku, jednotlivými součiniteli a mezí únavy hřídele /Coσ [Mpa] je 
popsán Marinovou rovnicí 
(13)   
kde ka [-] je součinitel vlivu jakosti povrchu a závisí na způsobu obrábění a pevnosti 
materiálu. Pomocí experimentů byl součinitel popsán vztahem · ba mk a R=  , pro obráběnou 
2·( 1)1 · a
r
αβ
α
α
=
−
+
0,504·Co mRσ =
428,4Co MPaσ =
/
· · · · · ·Co a b c d e f Cok k k k k kσ σ=
 součást je součinitel a=4,51 a sou
součinitele ka=0,7549, 
 kb [-] je součinitel vlivu velikosti t
to podle rovnice 0,157 0,1571,51· 1,51·90 0,745bk d − −= = =
kc [-] je součinitel vlivu zp
součinitele kc 1, 
kd [-] je součinitel vlivu teploty, pro pokojové teploty je jeho velikost 1
ke [-] je součinitel spolehlivos
jsou pro běžné aplikace 1. 
Po dosazení součinitelů
/ 0,7549·0,745·1·1·1·1·428, 4 241Coσ = =
4.5.3 Bezpečnost k meznímu stavu únavy
K učení amplitudy napětí aσ  
budou použity součinitele vrubu 
2 2( · ) 4·( · ) 4 183,3a o o kσ σ β τ β= + = + =
Bezpečnost k meznímu stavu únavy je ozna
/ 241 1,315
173
Co
u
a
k σ
σ
= = =
Výsledná bezpečnost je nižší než návrhová bezpe
pružnosti. Bezpečnost ku byl
dopravovány tyče všech prů
k meznímu stavu únavy výrazně
4.6 Návrh ložisek 
Ložiska umožňují plynulý pohyb hlavních h
Kritický stav ložiska může nastat vlivem únavy, p
z kroužků nebo valivých element
může nastat kritická deformace valivých
cyklu zastaví, ale je i roztoč
kontrolovat ložiska na poškození 
trvá 3 s, proto bude pro výpočet využito n = 20 min
4.6.1 Výběr ložiska 
Autor vybere ložisko pomocí základní rovnice trvanlivos
dynamická únosnost, F [N] je zat
výrobců 610 10L = otáček, L [ot
ložiska platí a=3. 
činitel b=-0,265. Z těchto hodnot je ur
ělesa, jeho hodnota je závislá pouze na pr
, 
ůsobu zatěžování, pro kombinaci krutu a ohybu je hodnota 
ti a kf [-] je součinitel dalších vlivů, tyto dva sou
 do rovnice (13), je možné určit velikost meze únavy sou
 MPa 
 
[MPa] bude využita rovnice (8), ve které místo sou
β . 
2 2
3 3
2889,6·1,578·32 4375·1,949·16
·81,3 ·81,3τ pi pi
   
   
   
čená ku 
 
  
čnost kn využitá při návrhu k
a určena pro maximální zatížení. V reálném provozu jsou 
měrů a délek ze zadaného rozsahu, proto je bezpe
 vyšší než vypočítaná hodnota ku. 
řídelí a přenáší síly ze zař
ři které dochází k vydrolování materiál
ů, který je nazýván pitting. Při nízkých rych
 elementů. Protože se zařízení v 
eno na maximální rychlost otáčení 43 min
pittingem i statickým zatížením. Nejkratší pracovní cyklus 
-1
. 
ti (14), ve které 
ěžující síla, L10 [ot] je základní trvanlivost, pro v
] je trvanlivost při zatížení F, a [-] je koeficie
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čena velikost 
ůměru d a 
, 
činitele 
části 
činitelů α  
 MPa
 
 meznímu stavu 
čnost 
ízení do uložení. 
ů 
lostech otáčení 
každém pracovním 
-1
, bude autor 
C10 [N] je základní 
ětšinu 
nt, pro kuličková 
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(14)   
Při předpokladu požadované životnosti 8 let a nepřetržitého provozu, lze určit potřebnou 
dynamickou únosnost. 
 
1
3
10min 2
12812·(8·364·24·60·20) 56027,9
10
C N= =   
Z katalogu firmy SKF byla vybrána ložiska 6018-2RS1, se základní dynamickou trvanlivostí 
C10=60,5 kN, a základní statickou únosností C0=50 kN. Zkratka 2RS1 na konci označení 
ložiska znamená, že se jedná o ložisko plněné mazivem, které je vybaveno dvěma 
kontaktními těsněními. 
Poměr 10min
10
C
C
 , který v má vyjadřuje bezpečnost ke vzniku mezního kontaktního 
poškození, se může zdát nízký, ale je třeba vzít v úvahu, že 10minC  byl určen pomocí 
maximálního zatížení, protože je předpokládána doprava tyči v celém rozsahu, který byl 
zadán, je životnost vyšší než vypočítaná. 
Protože se ložisko pohybuje v části pracovních cyklů pod rychlostí otáčení  
10 ot·min-1, která je považovaná za hranici, kdy je třeba kontrolovat, jestli nedojde k přílišné 
deformaci valivých elementů. Pomocí rovnice (15) lze určit bezpečnost KS [-] k statickému 
poškození. 
(15)   
50 3,85
13S
K = =
  
  
1 1
10 10· ·
a aC L F L=
0
S
CK
F
=
 5 NÁVRH RAMENE
Rameno bude vyrobeno ze silnost
krutem, který je způsoben uložení
kryt ozubených kol. Pro zjednodušení jeho konstrukce a jednoduché montáži, byl vybrán 
čtvercový profil s vnějším rozm
nosnosti bylo rameno vytvořeno sva
Hutní profily jsou běžně
a mezí kluzu 196eR MPa= .  Po použití rovnic 
součásti 171C MPaσ  . 
Velikosti ohybového nap
13OR MPaσ = . Protože se jedná o nekruhový profil
smykového napětí využít rovnic
Rovnice (16) popisuje smykové nap
profilu [mm2] a minδ  je nejmenší tlouš
 
  Rovnice (17) popisuje modul v
délky a šířky prutu [-].  
Pro zjednodušení výpoč
podle [8] platí 0, 3α = . Kombinací rovnic 
velikost smykového napětí. 
 
 
 
Pro určení celkového nap
popsaná rovnicí (8) 
2 2
2 2
4·
13 4·25,5 52,6
171 3,25
52,6
redR OR R
redR
CO
R
redR
k
σ σ τ
σ
σ
σ
= +
= + =
= = =
 Vypočítaná bezpečnost je ve skute
zanedbány součinitele koncentrace vzniklé vyvrtáním závit
struktuře materiálu způsobené sva
2
· ·kw b hα=
min2· ·
k
p
M
S δτ =
22· · · ·
1.4
2·0,0046·0,005 0, 3·0,01·0,15
k
R
p
R
M
S b h
τ δ α
τ
=
+
= =
+
 
ěnného uzavřeného profilu, ten bude namáhan
m mimo ložiska. K rameni bude pomocí šroubu p
ěrem 160a mm=  a tloušťkou stěny t=5
řením dvou obdélníkových jeklů 160x80x5.
 dodávány z materiálu J235JR s mezí pevnosti 
(12) a (13) je možné určit hodnotu meze únavy 
ětí byla určena pomocí známých vztahů
, je nutné při zjišťování maximálního 
e (16) a (17) z knihy [8]. 
ětí v tenkostěnném profilu, Sp
ťka stěny [mm]. 
 krutu pro obdélníkový prut, α
tu bude profil rozdělen na čtvercový dutý a obdélníkov
(16) a (17) vznikne rovnice (18)
ětí bude použita podmínka maximálního smykového nap
MPa   
čnosti přibližně 1,5, protože v
ů pro připevnění krytu a 
řováním. 
25,5 MPa
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ý ohybem a 
řipevněn 
 mm. Pro zvýšení 
 
420mR MPa=
 a její velikost je 
 je celková plocha 
(16)   
 závisí na poměru 
(17)   
ý profil, 
, ze které lze určit 
(18)   
ětí 
 tomto řešení byly 
změny ve 
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5.1   Kontrola svaru ramene 
Jekl bude k náboji připojen koutovým svarem, tento svár bude namáhán na kombinaci smyku, 
ohybu a krutu. Šířka sváru z je 4 mm. Bude využita elektroda E35 s mezí kluzu 
R 355e MPa= , mezí pevnosti 440mR MPa= a korigovanou mezí únavy ve smyku 
83Co MPaτ =  (podle rovnice (13)).34 
Smyková síla působící na čtvercový svár se stranou a [mm] vytváří napětí popsané 
rovnicí: 
(19)  
 
  
Smykové napětí způsobené krouticím momentem popisuje rovnice: 
(20)   
 
 
 
  Velikost smykové síly způsobené ohybovým momentem lze určit z rovnice: 
(21)   
 
 
 
Protože všechna výše jmenovaná napětí ve svaru jsou smyková a jsou určena pro rovinu, která 
dělí koutový svár pod uhlem 45°, lze je vektorově sčítat bez nutnosti využití redukovaného 
napětí. Z výsledku je zřejmé, že svár není kritické místo, proto zde autor použije zjednodušení 
a bude předpokládat, že všechna napětí jsou ve vyšetřovaném bodě rovnoběžná. Toto 
zjednodušení má za následek mírné zvýšení celkového vypočítaného napětí Rτ  [MPa] 
7, 4 10,6 25,8 43,8
R t k O
R MPa
τ τ τ τ
τ
= + +
= + + =   
Z určených hodnot je zřejmé, že bezpečnost ve sváru je rovna přibližně 2. 
 
  
·1, 414·( )
13425 7,4
5·1,414·(2·160)
T
T
F
z a a
MPa
τ
τ
=
+
= =
2 2
3
2
3
6· ·
4 4
0,707· ·( )
0,166·1,44· 2·
4 10,6
0,707·0,005·(0,16 0,16)
k
k
k
a aM
z b h
MPa
τ
τ
+
=
+
= =
+
2
2
· ·6
2
0,707· · ·(3· )
0,162,5· ·6
2 25,8
0,707·0,004·0,16 ·(3·0,16 0,16)
O
O
aMo
z a a a
MPa
τ
τ
=
+
= =
+
 6 NÁVRH POHONU
Mechanismus bude poháněn asynchronním motorem s
motoru budou ovládány pomocí frekven
projeví posunutím momentové charakteristiky.
jedná se o oblast, ve které je maximální moment konstantní. 
frekvence sítě, pracuje motor v
oblasti, ve kterých může motor pracovat. V
v tečkované oblasti může pracovat
pracovat pouze krátkodobě nebo musí být vybaven externím chlazením.
Obr. 21) Momentová charakte
6.1 Určení velikosti potřebného 
Pomocí d’Alembertova principu lze odvodit rovnici
hnací momenty, I [kg·m2] je moment setrva
Pro určení potřebného výkonu motoru je pot
zrychlení zařízení. Podle zadání je maximální délka cyklu 10
zastavení na konci cyklu byla zvo
pokládání tyče 0, 4 ·k rad sω =
dopravní rychlost ta1=2,5 s a uhlové zrychlení  
maximální úhlová rychlost ω
uložení t=4,9 s.  
1
2
2· 0
n
i
i
dI
dt
M ϕ
=
+ =∑
 
 kotvou nakrátko, otá
čního měniče. Změna frekvence vstupních veli
 Pokud je frekvence nižší než frekvence sít
Při frekvenci vyšší než 
 oblast stálého výkonu. Na Obr. 21) jsou vyzna
 šedé oblasti může motor pracovat bez omezení, 
 jen krátkodobě (max. 2 s), ve šrafované 
 
ristika motoru s frekvenčním m
hnacího momentu 
 (22), kde Mi [Nm] jsou zát
čnost a t [s] je čas. 
řeba alespoň přibližně zjistit maximální úhlové 
 s a minimální 3s. Pozice pro 
lena 5° před odebráním tyče. Auto
1−
, dále volí pro největší možné zatížení dobu zrychlení na 
0, 4α =   rad·s-1. Pro tyto hodnoty je 
1
max 1 ·rad s
−
=  a trvání transportu z místa odebrání do místa 
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čky a rozběhy 
čin se 
ě, 
je 
čeny různé 
oblasti může 
 
ěničem [4] 
ěžné nebo 
(22)   
r zvolil rychlost 
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Obr. 22)  Velikost uhlové rychlosti v průběhu otáčky 
Po dosazení těchto parametrů do rovnice (22) lze vyjádřit  potřebný krouticí moment 
motoru Mm [Nm]. 
4375 0,4·600 0
4615
m
m
M
M Nm
− + =
=
  
Z otáček a krouticího momentu lze určit velikost potřebného výkonu motoru P [W] 
pomocí rovnice (23). Tento výpočet je pouze přibližný, protože maximální zatěžující moment 
není ve fázi s maximální rychlostí otáčení. 
(23)   
   
Pro přesun z místa položení do místa odebrání je pro úsporu času zvolena rychlost, 
která je ve frekvenční charakteristice v oblasti konstantního výkonu. Pro přesný výpočet byla 
zvolena rychlost v místě položení ωk=0,4 rad·s-1a čas přepravy tc2=1 s. Z těchto zvolených 
parametrů bylo určeno konstantní úhlové zrychlení 22 8,6207 ·rad sα −=  a maximální rychlost 
1
max 2 4,51 ·rad sω
−
=  z těchto hodnot byl určen potřebný moment jako 369mM Nm= a z této 
hodnoty potřebný výkon 3223P W= . 
 
 
 
Obr. 23)  Plochá převodovka a 
motor NORD    
2· · · ·m mP n M Mpi ω= =
4615·1 4615P W= =
 6.2 Volba pohonu 
Z katalogu firmy NORD [9]
132S/4 BRE 60 TF, který je vybaven
převodovky s převodovým pom
momentem 2 7540M Nm= . 
f=50 Hz jsou jmenovité otáč
jmenovité výstupní otáčky 2n
 
 
 
 
 
 
Tab 3)  Parametry pracovního cyklu pro r
Hmotnost tyče Celková délka 
pracovního 
cyklu 
kg s 
30 3 
379,2 3 
728,4 3,54 
1077,6 4,08 
1426,8 4,9 
1776 5,9 
 
 autor vybral převodovku SK 7382 AF  osazenou
 měničem frekvence SK 205E. Bylo zvoleno provedení 
ěrem 204,99gesi = , maximálním možným výstupním 
Výkon motoru P=5,5 kW, pro frekvenci vstupního nap
ky 11445 minNn
−
= . Po spojení převodovky a motoru jsou 
17 min − .  
 
 
 
 
Obr. 24)  Význam oz
a převodovky
ůzné hmotnosti dopravovaných tyč
Zrychlení 
 
Čas 
zrychlování 
Délka pohybu 
konstantní 
rychlostí 
m·s-2 s 
2.76 1,07 
2.76 1,07 
2 1 0,74
1,6 1 1,
1 1,3 1,7
0,4 2,5 0,9
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 motorem 
ětí 
načení motoru 
 
í  
Čas 
zpomalování 
s s 
0 0,93 
0 0,93 
 0,8 
33 0,75 
 0,9 
 1,5 
 7 ZÁVĚR 
Cílem této bakalářské práce bylo 
popsat a navrhnout zařízení pro p
tyče a tím sníží opotřebení sousedních za
Úvodní kapitola popisuje jednotlivé 
a nevýhody. V následující kapitole je
jejich funkci. U některých mén
konkrétních výrobků z katalogu. Následn
Inventor, na kterém byla ověř
Ve 3. kapitole byla popsána konstr
autor zabýval návrhem a případn
Pozornost byla především věnovaná návrhu h
  
vytvořit přehled používaných druhů mechanis
říčné přenášení tyčí, které umožní pokládat p
řízení a zvýší kvalitu pracovního prost
základní mechanismy a jejich výhody 
 podrobně popsán výběr dílčích komponent 
ě důležitých součástí byl v této kapitole prov
ě byl vytvořen 3D model v programu Autodes
ena funkčnost, vyrobitelnost a smontovatelnost
ukce všech součástí zařízení. V závěreč
ě kontrolou parametrů nejdůležitějších č
řídele, ložisek a pohonu. 
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mů a podrobně 
řepravované 
ředí. 
s ohledem na 
eden výběr 
k 
 zařízení. 
ných kapitolách se 
ástí mechanismu. 
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Obr. 22)  Velikost uhlové rychlosti v
Obr. 23)  Plochá převodovka a motor NORD
Obr. 24)  Význam označení motoru a p
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 10 SEZNAM SYMBOL
f frekvence
p počet dvojp
s skluz
m modul
b šířka ozubeného kola 
dk průmě
dk1 průmě
dk2 průmě
lmax maximální délka dopravované ty
Dmax maximální pr
ρ hustota
FG tíhová síla
FA, FB, FC, FD síly pů
lA, lB, lC, lD vzdálenost ramene od po
RA, RB, RC, RD síly pů
l vzdálenost ložiska od ramene
l2 délka p
lAB, lCD vzdálenost ramen
lBS, lSC vzdálenost spojky a ramene
q liniové zatížení
T posouvající síla
Mo ohybový moment
αo, αk součinitel koncentrace nap
R rameno
Mk krouticí moment
σo napětí zp
τk smykové nap
σred redukované nap
σd maximální dovolené nap
kn návrhový sou
d průmě
t hloubka drážky pro pero v
Rm mez pevnosti
Re mez kluzu
√ Neuberova konstanta
Ů 
 
ůlů 
 
 
 
r roztečné kružnice ozubeného kola s 25 zuby
r roztečné kružnice ozubeného kola s 29 zuby
r roztečné kružnice ozubeného kola s 21 zuby
če 
ůměr dopravované tyče 
 
 
sobící v kontaktu dopravované tyče a ramene
čátku tyče 
sobící v ložiscích 
 
řipojení ramene k hřídeli 
 
 
 
 
 
ětí 
 
 
ůsobené ohybem 
ětí 
ětí 
ětí v tahu 
činitel bezpečnosti 
r hlavní hřídele 
 hřídeli 
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[min-1, Hz] 
[-] 
[-] 
[mm] 
[mm] 
 [mm] 
 [mm] 
 [mm] 
[m] 
[mm] 
[kg·m-1] 
[N] 
 [N] 
[m] 
[N] 
[mm] 
[mm] 
[mm] 
[mm] 
[Nm-1] 
[N] 
[Nm] 
[-] 
[mm] 
[Nm] 
[MPa] 
[MPa] 
[MPa] 
[MPa] 
[-] 
[mm] 
[mm] 
[MPa] 
[MPa] 
[√] 
 50 
 
R poloměr vrubu [mm] 
βo, βk součinitel vrubu při únavě [-] 
σCO mez únavy vzorku [MPa] 
σCO´ mez únavy hřídele [MPa] 
ka součinitel vlivu povrchu [-] 
kb součinitel vlivu velikosti [-] 
kc součinitel vlivu způsobu zatěžování [-] 
kd součinitel vlivu teploty [-] 
ke součinitel vlivu spolehlivosti [-] 
kf součinitel dalších vlivů [-] 
σa amplituda napětí [MPa] 
ku bezpečnost k meznímu stavu únavového lomu [MPa] 
C10 základní dynamická únosnost [N] 
L10 základní trvanlivost [ot] 
L trvanlivost [ot] 
C0 statická únosnost [N] 
Sp celková plocha profilu [mm2] 
δmin nejmenší tloušťka stěny [mm] 
wk průřezový modul v krutu [mm3] 
τT smykové napětí působené posouvající silou [MPa] 
τk smykové napětí působené krouticím momentem [MPa] 
τo smykové napětí působené ohybovým momentem [MPa] 
τR celkové smykové napětí ve svaru [MPa] 
I moment setrvačnosti [kg·m2] 
ω úhlová rychlost [rad·s-1] 
Mm kroutící moment motoru [Nm] 
P výkon motoru [W] 
iges převodový poměr [-] 
nN jmenovité otáčky motoru [min-1] 
ϕ okamžité natočení ramene [rad] 
  
 
 
 
 11 SEZNAM PŘÍLOH
CD 
Převodovka a motor (př
ZAŘÍZENÍ PRO PŘÍČNÉ P
RAMENO 
UPEVNĚNÍ KOLA 
NOSNÉ RAMENO 
PRIZMA 
RAMENO (kusovník) 
RAMENO (kusovník) 
UPÍNACÍ DESKA 
RAMENO-JEKL 
ZASLEPENÍ RAMENE 
POLOTOVAR PRIZMA 
ULOŽENÍ LOŽISKA 
VÍČKO 
CENTRÁLNÍ KOLO 
STŘEDNÍ KOLO 
VNĚJŠÍ KOLO 
HŘÍDEL A 
HŘÍDEL B 
HŘÍDEL POD PRIZMATEM
KONEC HŘÍDELE 
DOLNÍ KRYT 
ROZVINUTÝ DOLNÍ KRYT
HORNÍ KRYT 
ROZVINUTÝ HORNÍ KRYT
NÁBOJ 
  
 Kontrola kola (na CD) 
 Model zařízení a všech sou
 
evzato z[9]) SK7382AF
ŘENÁŠENÍ TYČÍ 
 
 
 
částí (na CD) 
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-132S4Bre60IG 
BP-S1 
BP-S2 
BP-S3 
BP-S4 
BP-S5 
BP-S2-1 
BP-S2-1 
BP-S3-1 
BP-S4-1 
BP-S4-2 
BP-S5-1 
BP-P1 
BP-P2 
BP-P3 
BP-P4 
BP-P5 
BP-P6 
BP-P7 
BP-P8 
BP-P9 
BP-P10 
BP-P10-1 
BP-P11 
BP-P11-1 
BP-P12 
